















































































































FROMTO 変位 慣性 剛性・減衰
並進系 回転系 x→x／R m→mR2k→kR2





























































C フライホイール／アクスル間等価減衰係数 3 Ns／m
m 車体質量／2 600kg
　ところで、このモデルに前記タイヤ種中のBiasと
Radia1－AについてのkxとcxをTable、2の値で与え、
エンジンフライホイールへのトルクをタイヤ半径で割った
ものを入力、車体前後加速度を出力とする伝達関数を
計算した結果をFig．5に示す。結果はBiasの方が
Radial－Aよりも1次振動レベルが高い結果となり、実測
と合わない。パラメー・一・…タを振ってみると、このモデルでは
kxは小さく、CXは大きくじた方がよいことが分かったが、
cxの差の影響よりもkxの差の影響が大きく、kxの大き
いBiasの方が悪い予測となってしまった。
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　Fig．5　従来モデルによる伝達関数
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3．2．新しいモデル
　上記のモデルが適当でない理由は、それがあたかも
静止した車両をモデル化したものであって、実際にはタ
イヤが転動しており、接地面で微小なスリップが発生し
ている状況を表現していないためであると思われる。そ
こで、上記のモデルを転動状態で考え直すことにする。
　転動中のタイヤと路面間に作用する力はスリップが小
さい線形領域ではスリップ剛性とスリップ率の積で表わ
される。すなわち
　　　　　Rω一v　Fx＝D　　　　　　　v
　ここに、Dはタイヤスリップ剛性、　Rはタイヤ半径、ω
はタイヤ角速度、仰ま速度である。
　この式の右辺を、速度ワでの定常状態からの偏差（振
動成分）で表現すると、
…R（v／RG？二（v＋」e）≡9（Rθ一x）
と書き直せるが、最右辺のRθはタイヤ回転の等価並進
速度、）1は車体並進速度なので、これらの差の相
対速度に係数D／Vを掛けた形をしていることから、
タイヤはこの場合、粘性減衰係数D／Vを持った1
個のダンパーで表わせると考えられる。この場合、前
後振動モデルはFig．6のようになる。
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3．3．新しいモデルによる計算結果
　前記の新しいモデル（b）によって、前記タイヤ種にっ
いてエ？ジン側にステップ入力を与えて計算した前後振
動の特性値と実測の比較をFig．8、9に，パラメータスタ
ディの結果をFig．10、11に示す。結果はスリップ剛性
が小さいほど振幅・減衰ともに良化し、実際の傾向を再
現しているといえる。また、前後ばね定数kxは上げた方
が若干p－p値は減少する。なお、kxと並列な減衰係数
cxはほとんど影響しないので省いた。
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Fig．8　振動p－p値の実測と計算比較
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Fig．9　対数減衰率の実測と計算比較
Fig．6新しいモデル（a）
　ところが、Fig．6のモデルにすると、タイヤの慣性以
外の特性はスリップ剛性ただ1つになってしまい、普通
のばね特性等の影響をみることができない。また、転動
／非転動でモデルががらりと変わることも好ましくない。
そこで、Fig．7のようなモデルを考えると、うまい具合に
転動／非転動を1つのモデルで兼ねることができること
に気付いた。すなわちレ→0のとき、D／γ→c。になりダ
ンパーがロックして非転動時のモデルに移行する。
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Fig．　lo　振動p－p値へのタイヤパラメータの影響
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Fig．7新しいモデル（b） Fig．11　対数減衰率へのタイヤパラメータの影響
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　　　　　　　　4．メカニズム
　以上のように、計算からスリップ剛性が小さい方が振
動の減衰が大きい結果が得られたが、一方で、スリップ
剛性がモデル内で持っ意味は粘性減衰係数に対応す
るものであった。このことは、減衰係数を小さくした方が
減衰が良くなるという、一見矛盾した結論になったことを
意味する。何故このような挙動となるのか、次に簡単な
考察を試みる。
4．1．直列減衰要素を含む系
　簡単のために、Fig．12のような1個の質量を直列の
ばね／ダンパーよって支持した系を考える。
k cl
Fig．12　直列減衰要素を含む系
この系の運動方程式は以下のようになる。
ni　一　－k（x－Xd）＋f
cabd＝・k（x　一一　Xd）
ここで第1式をXdについて解き、
．Xd　＝x＋（nt　一一f）／k
…（1）
…（2）
として第2式に代入し、ab　＝γを変数にして整理すると
　　mk　　　　　．　　 　kmy＋TY＋　ky　－f＋7f　　　　…（3）
となる。（3）式は見慣れた1自由度減衰振動の式である
が、減衰項の係数がmk／Cになっており、ダンパー一要
素の減衰係数cに逆比例する形になっている。ただし、
この系は（3）式の判別式より、c◇．N／M／2であるに従
って、非振動的／振動的になるので、cがこの限界値より
大きい場合に振動が起き、そのときcを増加させると振動
の減衰が悪化していくことが結論される。
4．2．エネルギー減少速度
　上記で一応、ダンパー係数を増加させると振動減衰
が悪くなる場合があることが分かったが、直感的には理
解しにくいので説明を補足する。
　Fig．12のモデルで外力が無く自由減衰振動がおき
ている場合、エネルギー減少速度は減衰力とダンパー
ここで、初期条件としてXdを拘束しておき、Xに静的に初
期変位x。を与え、すなわちエネルギーが．
ばねの初期ひずみエネルギー：Eo＝　kXo2／2
で一定という状態から、急に拘束力をOに開放して、そ
の後の自由減衰振動の解をもとめると
杉一､蒜篇；・・｛似＋㎡劃
ここに・・d　－klm－（k／2c）2
となり、杉も減衰振動するが、tSOのとき上式は
杉＝
ゐCo
ストローク速度の積，すなわち碗×abd　F　cabd2で与えられ
る。
・1－（偏／2・），c・s
i　　　　　ktan－i　　　　2CtOd）一竺
となるので、
　　初期振幅一堕
　　　　　　　cとcに逆比例することから、’エネルギー減少速度が
cSd2・C・C（1！C）2。・1！0
のように、cに逆比例することになったことが分かる。
ちなみに、並列ダンパーの系では、このようなことはなく、
エネルギー減少速度はCに比例する点で大きく異なる。
　　　　　　　　　5．ま．とめ
（1）加減速時の車両前後振動へのタイヤ特性の影響と
　して最も大きいのはタイヤスリップ剛性の大小であり、
　スリップ剛性が小さいほど振幅小さく、減衰もよい6
（2）振動モデルで上記を解析する際、タイヤのモデルを
　並列のばねと粘性減衰要素で表すと実際の挙動と‘
　合わない。
（3）タイヤのモデルの扱いとして、転動中の接地面での
　スリップを考慮すると、スリップ剛性を速度で除した
　量を減衰係数とする粘性減衰要素を直列に挿入し
　た系となる。
（4）新しいモデルは実測傾向に合うが、タイヤスリップ剛
　性に比例する減衰係数を小さくした方が、減衰が良
　いという一見奇異な挙動を示す。
（5）一般に直列ダンパ・一を含む系では、上記の挙動は
　理論的に妥当である。奇異に感じるのは、通常の機
　械振動系ではこのような系がまれであるためと思わ
　　れる。
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